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1. はじめに
ここ数年の間に，温室用ヒートポンプが農家に急速に
導入されている。当初は，おもに暖房を目的として導入
されてきたが，ここ1,2年の間に，冷房への利用に対す
る要求が高まり，すでにメロン， トマト育苗，ラン，カ
ーネーションなどの栽培湿室の一部で，ヒートボンプを
使った夏期夜間冷房が行なわれ始めている。
ヒートポンプによる温室の夜間冷房に関する研究報告
としては，夜間冷房時の湿室内環境の測定（岩崎： 1973,
木村：1978,石橋： 1980)，冷房負荷の実測（林ら： 1983,
古在ら： 1985)，冷房運転時のヒートボンプの運転特性
の測定（林ら： 1983)がある。
しかし，ヒートポンプを利用した冷房システムは，暖
冷房兼用か，また，いかなる型のヒートポンプを使うか，
蓄冷熱水槽を設けるかなどによって，様々なシステム構
成が考えられるが，それらシステムに関する運転特性の
検討はおこなわれていない。また，実用規模の温室にお
ける，夜間冷房時の温室内の湿湿度環境の測定はほとん
ど行なわれていないのが現状である。このため，冷房装
置を導入する場合の冷房設計基準資料が不足している。
そこで，ヒートポンプ冷房システムを導入する際の指
針となる資料を得るために，農家の栽培温室に設置され
たヒートポンフ゜冷房システムについて， ヒートポンプの
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冷房時の成績係数，システムの成績係数，システムの潜
熱負荷，および夜間冷房時の温室内温湿度環境の実測を
行なった。
本報では，その結果について示し，あわせてシステム
の改良点と制御法について検討する。
2. 材料および方法
2.1 供試温室およびシステム
(1)供試温室
供試温室は，埼玉県春日部市内にある塩化ビニ｝レ被覆
の南北3連棟湿室である。このうちの東側の 1棟だけを
他の棟と塩ビフィルム（一部ボリエチレンフィルム）で仕
切って冷房した。この 1棟の間口は 6.5m,奥行は31.5
m,床面積は 204.8吋である。換気窓は天窓のみであっ
た。
屋根下カーテンは取りはずされていたが， 8月26日の
み，屋根下および妻壁内面にはポリエチレン一層カーテ
ンを，東側壁内面には塩化ビニル一層カーテンを固定張
りした場合について測定を行なった。
測定中，温室内ではトマト（大宮163号）のポット育苗
が行なわれていた。
温室床面積204.8吋のうち， 135.4m2にはビニ｝レフィ
ルムマルチが敷いてあり，さらに，そのうちの 87.6m2 
(8月25日以降は74.fmりには，ビニルマルチ上にむし
ろが敷いてあり，その上にトマト育苗ポットが置かれた。
8月25日以前はむしろを敷いた部分の中央よりの47.8
吋に 2644個のポットがほぼ密着状態でおかれ， 8月25
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日以降は 96.0吋に 1530個のポットがほぼ等間隔で置か
れていた。ポットはポリエチレン製であり，ポット内の
培地の体積は約 1.600crn3, 重量は約800gであった。
実験開始時(8月21日）と終了時(8月27日）のトマト苗
の草丈は，それぞれ，約 1cmと17cmであった。
潅水は，曇天であった8月24日を除き， 1日に一度手
潅水が行なわれた。
3連棟のうち，冷房をしない他の 2棟は対照温室とし
た。この 2棟は無栽植であり，換気窓は昼夜共開放して
あった。
(2) ヒートポンプシステム
ヒートボンプシステムの基本仕様と模式図をFig.lに
示す。本システムは暖冷房兼用である。
このシステムは，ヒートポンプ，温室内の水対空気熱
交換器，それと両者の間にある冷水を蓄えておくための
水槽（以下では冷熱水槽と呼ぶ）からなっている。
冷熱水槽は温度成層型のもので，容量3.3トンのもの
を2基 1組として使用している。この冷熱水槽はヒート
ポンプの設備容量を小さくする目的で設けてある。
このシステムでは，汲みあげた約 16℃の井戸水をヒー
トボンフ゜蒸発器通過時に約5~7℃まで冷却して冷熱水槽
下部に送る (Table3参照）。夜間冷房必要時には，冷熱
水槽下部からとり出した冷水を，温室内の水対空気熱交
換器に流して，冷風で温室内を冷房する。この熱交換器
は，温室の南北妻面内部に各 1基ずつ計 2基が設置して
ある。熱交換器内を通過した水は，冷熱水槽上部に戻す。
冷熱水槽上部の水は，凝縮器の冷却水として使われた後，
排水される。蒸発器と凝縮器には別々のポンプで送水す
るので，前者の送水量が後者のそれよりもわずかに多く
なるようバルプ調節してある。このため，冷熱水槽水位
が一定以上になると，一部の水はオーバーフローして排
水される。
2.2 実験方法
(1)測定項目
冷房温室内外および対照温室内の乾湿球温度，育苗ポ
ット平均培地温， ヒートボンフ゜蒸発器側および凝縮器側
出入口流水温度，および水対空気熱交換器の出入口流水
温度を熱電対で連続測定した。湿室内水平および垂直気
温分布は熱電対で適宜測定した。屋外風速ば温室付近の
地上約 4mの高さで， 3杯風杯型風速計で測定した。温
室の換気回数はCO2を用いたトレーサーガス法により適
宜測定した。ヒートポンフ゜，水対空気熱交換器，および
井戸水汲み上げポンプの消費電力量は積算電力計で，ヒ
ートポンフ゜蒸発器側と凝縮器側および水対空気熱交換器
の流水量は流量メータで測定し， 1時間おきに指示値を
目読した。また，水対空気熱交換器での凝結水を容器に
集め、 1時間おきに重量を計量して除湿量とした。
(2) 実験時におけるシステム運転方法
供試温室では，夜間(19時から翌朝の 5時まで）のみ
ヒートボンフ゜システムによる冷房（以下ヒートボンフ゜冷
房と呼ぶ）を行なった。昼間（夜間以外）は，天窓および
温室北妻面にある出入口戸を開けた状態で，地下水を直
接水対空気熱交換器に流す冷房（以下，地下水冷房と呼
ぶ）が行なわれていた。昼間の地下水冷房モードと夜間
のヒートボンフ゜冷房モードの切り換えは手動で行なった。
換気窓および湿室出入口戸は，冷房閲始約 1時間前に
全閉とした。
ヒートポンプは， Fig.lの左側の冷熱水槽内の上部に
設置されたサーモスタットでON-OFF制御される。こ
のため，冷熱水槽水温が設定値以上であればヒートポン
Heat pump 
Condenser 
一Waterflow 
-◄-Refrigerant flow 
Water storage tanks 
(3.3 m3x 2) 
nger 
Fig. 1 Schematic diagram of the heat pump cooling system used for the 
measure men ts. 
Note: ground water pump (1. 9kW) was used also for irrigation to 
other greenhouses. (The 0.4kW water pump would be enough for 
the cooling operation of the system.) 
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プは昼間も稼働する。
また2台の水対空気熱交換器は，室温が設定値(18℃)
以上の場合に同時に稼働する。
実験中，測定日によってシステム内を流れる水量をバ
ルブの調節によって変更した。たとえば，冷房熱量を低
下させ，かつ，冷房熱量の時間的な変動を抑えたい場合
には，水対空気熱交換器の流水量をバルブの開閉操作に
よって減じるようにした。
実験は， 1984年8月21日～27日まで行なった。このう
ち， 23日から 24日にかけてと， 25日から 26日にかけ
ての夜間は，地下水冷房を行なったためヒートポンプシ
ステムは停止した。
2.3 解析方法
(1) ヒートボンフ゜およびシステムの冷房時成績係数の
算出
a. ヒートボンフ゜の冷房時成績係数(COPr)
ヒートポンプの冷房時成績係数(COPりは次式により
算出した。
COPr＝砧／Qh (1) 
Q e = L1t p• Vi • Ci{)(2) 
ここで，印：ヒートポンフ゜蒸発器吸熱量(kcal/hr),
a ：ヒートポンプコンプレッサ消費電力量（以下，消費
電力量の単位はkcal/hrに換算して示す）， L1tp :ヒー
トポンフ゜蒸発器出入口水温差（℃）, vh ：蒸発器流水量
(l/hr), Cw:水の容積比熱(kcal/!／℃）である。
b. システムの冷房時成績係数(COPrs)の算出
本システムでは，昼間も冷熱水槽の水温を下げるため
にヒートボンプが稼働するので，システムの冷房時成績
係数(COPrs)を1時間単位で求めることができない。
そこでCOPrsは1日単位で算出した。
COPrs = (Q d,hc-Qd,g) / Qd,s (3) 
Qr1.,s =Qd,h+Qd,g+Qd,p (4) 
Qd,hc＝L L1t w• V w • Cw (5) 
ここで， Qd,hc:温室内の水対空気熱交換器の吸熱量
(kcal/day), Qd,g :水対空気熱交換器の消費電力量
(kcal/day), Qぃ：システムの全消費電力量(kcal/
day), Qぃ：ヒートポンプの消費電力量(kcal/day), 
Qd,p:井戸水汲み上げポンプの消費電力量(kcal/day),
4五：水対空気熱交換器出入口水温差（℃）， Vw:水対
空気熱交換器流水量(l/hr)である。
システムが温室から除去した熱量の中には，温室内に
設置された熱交換器のファンおよびポンフ゜からの発熱量
が含まれている。 (3)式では，この発熱量は熱交換器の消
費電力量に等しいと仮定して， Qd,gを控除している。本
システムで使われた井戸水汲み上げボンフ゜は，他の温室
の潅水用と兼用されているため， ヒートボンフ゜冷房運転
に必要とされる容量よりも過大な容量（定格値 1.9kW) 
であった。本システムの場合，通常， 0.4kWのボンフ゜ が
適当とされているので，算出にあたっては，ヒートボン
プの運転時間に 0.4kWを乗じた値を井戸水汲み上げポン
プの消費電力量Qd,pとした。
(2)隙間換気伝熱量
隙間換気伝熱量は温室内外空気エンタルヒ゜差(Kcal/kg'）
と換気回数（回／hr)から求めた（林ら， 1983)。
3. 結果および考察
3.1 システムの運転特性
3.1.1 結果
(1) ヒートポンプシステムの稼働時間と消費電力量
a. ヒートポンフ゜の昼夜の稼働時間
各測定日のヒートポンプシステムの運転時間および消
費電力量などをTable1に示す。
ヒートポンフ゜冷房を夜間(19時～5時）に行なった日に
関しては，冷房中，ヒートボンプは連続稼働していた。
8月22日， 24日および26日の昼間のヒートポンフ゜稼働
時間は，それぞれ， 7時間， 4.5時間および 1時間であっ
た。
8月23日および 25日の昼間にヒートボンプが，それ
ぞれ， 4.5時間および3時間稼働し，冷熱水槽水を冷却
したが，夜間，ヒートボンフ゜冷房を行なわなかったため
に（地下水冷房を行なったため），この冷熱水槽水は，翌
日の 8月24~25日および26~27日に持ち越された。
b. システムの消費電力量
Table 1に示したように，システムの全消費電力量に
対するヒートポンフ゜，水対空気熱交換器，および井戸水
汲み上げポンプの消費電力量の割合は，システムを昼夜
運転した 3日間の平掏で，それぞれ， 71%, 21％および
7％であった。
(2) ヒートポンプの冷房時成績係数(COPり
システム運転時の各部位の流水量および水温をTable
2に示す。本実験では，各測定日によってシステム内の
各部位を流れる水量をバルブ調節を行なって変えている
ために，同表に示すように，ヒートポンプの蒸発器側お
よび凝縮器側の流水温度も各日で異なる。しかし，各日
においては，夜間，ヒートポンフ゜および水対空気熱交換
器は連続稼働しており，各部位の水湿はほぼ平衡状態に
あった。 CO巳は， ヒートポンフ゜運転時における，凝縮
器側流水平均温度と蒸発器側流水平均温度との差によっ
て変化した。両者の関係をFig.2に示す。
ここで用いた値は， ヒートポンプが連続運転している
場合の各 1時間の平均である。ここで，凝縮器側流水平
均犀度と蒸発器側流水平均温度とは，凝縮器側および蒸
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Table 1 Operating hours and electricity consumption of the cooling system. 
Water-to-air heat 
Ground water Heat pump exchanger 
(compressor+ water pump) pu_mp ＊＊ ④ (Fan+water pump) Total of 
Date*, time zone Operating ① 
② ③ electricity 
Electricity ①／④ 
Operating 
Electricity ②／④ Electricity ③／④ consumption 
hours 
consumption （％） 
hours 
consumption （％） consumption （％） (kWh) (hr) 
(kWh) 
(hr) 
(kWh) (kWh) 
Daytime 7.0 31.9 91.9 0.0 0.0 0.0 2.8 8.1 34 7 
Aug.22-23 Nighttime 10.0 46.3 68.0 10.0 17.8 26.l 4.0 5.9 68.l 
Total 17.0 78.2 7 6.1 10.0 17.8 17.3 6.8 6.6 102.8 
Aug. 2 3-24 *** Daytime 4.5 23.6 92.9 0.0 0.0 0.0 1.8 7.1 25.4 
Daytime 45 20.1 91.8 0.0 0.0 0.0 1.8 8.2 21.9 
Aug.24-25 Nighttime 10.0 41.3 66.i 10.0 17.2 27.5 4.0 6.4 62.5 
Total 14.5 61.4 72.7 10.0 17.2 20.4 5.8 6.9 84.4 
Aug.25-26*** Daytime 3.0 13.0 91.5 0.0 0.0 0.0 1.2 8.5 14.2 
Daytime 1.0 5.6 93.3 0.0 0.0 0.0 0.4 6.7 6.0 
Aug.26-27 Nighttime 10.0 39.8 64.9 10.0 17.5 28.5 4.0 6.5 61.3 
Total 11.0 45.4 67 5 10.0 17.5 26.0 4.4 6.5 67.3 
* From 5 a.m. to the same time in the next day. 
** Electricity consumption was calculated assuming the electricity consumption of the ground water pump 
to be 0.4kW and the operating hours to be the same as that of heat pump. 
*** The heat pump cooling system was not operated during the night. 
Table 2 Water temperature and water flow rate of the each part of the system. 
The values are the averages for cooling operation at nights. 
Item 
Water temp. at the inlet 
(ground water) （℃） 
Evaporator 
Water temp. at the outlet（℃） 
Water flow rate (l /hr) 
Water temp. at the inlet（℃） 
Condenser Water temp. at the outlet（℃） 
Water flow rate Cl /hr) 
Water temp. at the inlet（℃） 
Water-to—air Water temp. at the outlet（℃） 
heat exchanger 
Water flow rate (l/hr) 
発器側それぞれでの出入口水温の平均値である。
実験日によって流水量を変化させたために， Fig.2に
示したヒートポンプ凝縮器側流水平均温度と蒸発器側流
水平均温度との差温は 12~20℃の範囲で変化した。こ
の差温が13℃の時の，コンプレッサ消費電力量，ヒート
ポンフ゜蒸発器吸熱量およびCOPrは，それぞれ，およそ
3,300 kcal/hr, 11,500 kcal/hrおよび3.5,差温が19℃
Date(year: 1984) 鳴
Aug. Aug. Aug. Aug. 
21 -22 22-23 24-25 26-27 
Average 
16.4 16.3 15.8 16.1 16.2 
5.5 6.1 5.0 7.2 6.0 
970 1,010 1,000 1,390 1,090 
20.2 19.3 16.5 1 7.7 18.4 
3 7.5 38.7 32.0 32.2 35.l 
860 760 950 1,110 920 
8.1 7.9 7.2 9.5 8.2 
20.2 19.0 16.3 19.5 18.8 
1,670 1,660 1,270 1,280 1,470 
の時のこれらは，それぞれ， 4,000kcal/hr,10,200 kcal/ 
hrおよび2.6であった。
(3) システムの冷房時成績係数(COPrs)
COPrsとCO巳の一日の平均値をTable3に示す。
測定日 3日間のCOPrsは1.4--2.0の範囲であり，平均値
は 1.8であった。
本システムでは，昼間に冷熱水槽水を冷却するために
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Fig. 2 Operating characteristics of the water-to-
water heat pump used for cooling. 
COPr denotes the coefficient of perform-
ance of the heat pump for cooling. Water 
temperatures at the condenser and at the 
evaporator are, respectively, an average of 
the inlet and outlet water temperatures at 
the condenser and at the evaporator. 
Table 3 Calculated values of the coefficient of 
performance of the heat pump for cool-
ing operation (COP,) calculated by eqs. 
(1) and (2), and the coefficient of per-
formance of the system (COP,s) for 
cooling operation by eqs. (3)-(5). 
L1 tg: average air temperature difference 
between inside and outside during the 
night. 
Date COPr COPrs 
Cooling load L1 t g
kcal/ day ℃ 
Aug.22-23 2.6 2.0 173,800 5.5 
Aug.24-25 3.2 1.4 104,400 2.7 
Aug.26-27 3.5 1.9 109,400 4.6 
Note 1: Water flow rate in the water-to-air heat exchanger 
was reduced on Aug. 24. 
Note 2: The heat pump and the air-to-water heat exchanger 
were operated continuously throughout the night. 
Note 3: COPゅ wascalculated assuming the electricity 
consumption of the ground water pump to be 
0.4kW. 
Note 4: COPr is the averaged value over the night. 
ヒートボンプが稼働し，夜間にヒートポンフ゜冷房が行なわ
れない場合には，その冷水は翌日のヒートポンプ冷房の
ために繰り越される。このため，夜間冷房負荷の大小に
よって翌日に繰り越される冷房終了時の冷熱水槽内冷水
量が異なり，したがって，昼間の運転時間も異なり各日
のCOPrsは変動している。
3.1.2 考察
(1) ヒートポンプの昼夜の稼働割合
Table 1より昼間および夜間のヒートポンプの稼働時
間は， 8月22~23日では，それぞれ， 7時間および 10
時間であった。 24~25日および26~27日におけるそれ
らは，各前日に冷熱水槽水温が設定値に下げられている
ので，前日の稼働時間を 24~25日および 26~27日の
昼間の稼働時間とみなすと，それぞれ， 24~25日が 4.5
時間および 10時間， 26~27日が 3時間および 10時間
となる。 3日間の平均で，昼夜のヒートポンプの稼働時
間の比率は4.8: 10となる。 したがって，概略，ヒート
ボンフ゜冷却熱量の1/3は昼間の運転によるものである。
ところが， 24日および26日に関して，前日の昼間に
冷熱水槽水は設定温度まで冷却されて，この冷水がその
まま翌日に持ち越されたので，冷熱水槽の断熱が完全で
あったならば24日および26日の昼間にヒートポンプは
稼働しなかったはずである。しかし，実際には， 24日に
4.5時間， 26日に 1時間稼働している。 Table2よりヒ
ートボンプの冷却能力は，平均で約11,000kcal/hrと計
算されるので，両日でそれぞれ59,500kcalおよび11,000
kcalの熱損失があったと推定できる。この熱損失は，
Table 3に示した夜間冷房熱量に比べ無視出来ない。冷
熱水槽を設けることによって，ヒートポンフ゜容量を小さ
くできる利点もあるが，冷熱水槽からの熱損失が大きい
とCOPrsが低下する原因となるので，熱損失の抑制が
重要である。
本システムの場合， Table2で示した平均値でみると，
ヒートポンフ゜蒸発器出口水温は6.0℃，温室内の水対空気
熱交換器出口の水温は 18.8℃であるから， 6,600lの冷熱
水槽で，およそ 84,500kcal (=6,600 X (18.8-6.0)）の蓄
冷熱が可能となる。この熱量はTable3で示した夜間冷
房熱量のおよそ 1/2以上であるから，冷熱水槽および配
管途中での熱損失がないとすると，冷熱水槽を設けるこ
とによってヒートポンフ゜容量は冷熱水槽を設けない場合
の1/2以下にすることが可能といえる。
(2) COPrおよびCOPrs
本システムでは， 1日のシステム消費電力量のうち，
ヒートボンフ゜コンプレッサの消費電力量は平均で74％を
占めた。このことは， CO凡を 1だけ高めれば，概略，
COPrsが0.74高まることを意味し， COPrsを高めるに
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は，第一にCO凡を高めることが重要となる。 Fig.2で
示したように， ヒートポンフ゜凝縮器側流水平均湿度と蒸
発器側流水平均温度との差温が増大するのにつれて，コ
ンプレッサ消費電力量は僅かに増加するのに対し，ヒー
トポンフ゜蒸発器吸熱量は減少し，その結果，この差温が
13℃から 19℃まで増加した時， CO巳は3.5から 2.6ま
で減少した。したがって，この差温を小さくすることに
よって， COPrsを高めることができる。蒸発器側入口を
流れる井戸水温度はほぼ不変であるので，上記の差温を
小さくするためには次の三つの方法が考えられる。
① 本システムでは，地下水使用量を節約するために，
凝縮器側には 16.5....,20℃前後の冷熱水槽からの戻り水を
流している。ところが，井戸水は常に 16℃前後であるの
で，地下水が豊富に利用できる場合には，凝縮器側にも
井戸水を使うことによって，凝縮器側の流水混を 0.5 ---4 
℃下げることが出来る。この場合の地下水量は本システ
ムの約2倍必要となるが， CO巳は， Fig.2の結果から
0.1....,0.5上昇するものと推定できる。
② 各測定日の蒸発器側出入口平均水湿差は9~11℃,
凝縮器側出入口平均水温差は 14~20℃であった(Table
2)。蒸発器側と凝縮器側の入口水温がある一定湿度の
場合，それぞれの流水量を増すことによってそれぞれの
出口水温は入口水温に近づくから，凝縮器側と蒸発器側
の水温差は縮まり， CO凡を高めることができる。ただ
し，流水量を増すためにポンフ゜容量も大きくする必要が
あり，消費電力量も増大する。このため，ポンフ゜容量の
増大による消費電力量の増大と CO巳の低下の両方を考
慮にいれて，ボンフ゜容量を決定する必要がある。
③ ヒートポンプの蒸発器と凝縮器の冷媒温度差を小
さくするように，運転時の冷媒圧力を調節する。冷暖房
兼用システムの場合，暖房時の負荷にもとづいてヒートボ
ンフ゜容量を決定すれば，概ね，夜間を対象とする冷房時の
負荷に対応できる（林ら： 1983)。したがって，冷房時の
設定室温を維持できる範囲では，蒸発器側流水温度を出
来るだけ高くして運転することがCOP戸を高めるために
望ましい。
また， Table2に示したように，ヒートポンフ゜蒸発器
で冷却された水が，温室内に設置された水対空気熱交換
器に到達するまでに，各測定日の平均値で，水温が 1.8
~2.6℃上昇している。この間の水温上昇に要した熱量は，
ヒートポンプの冷却熱量のおよそ15％に相当し，システ
ムの熱損失となっており， COPrsを低下させている。こ
の原因としては次の二つが考えられる。すなわち，①冷
熱水槽と配管途中での伝熱による熱損失および②蒸発器
から送水された冷水と，水対空気熱交換器からの戻りの
温水との温度成層型冷熱水槽内での混合による熱損失で
ある。 Table2で，水対空気熱交換器出口の水温は， 8
月26~27日を除き， ヒートポンフ゜凝縮器入口の水温の
士0.3℃の範囲で，冷熱水槽内での水温変化はほとんどな
いと見てよい。 この点と前述した(1)の結果を考え合せ
ると，後者の熱損失は比較的少なく，大半は冷熱水槽で
の外部からの伝熱によると推定される。ここで用いた冷
熱水槽は厚さ 16mmの発泡ボリスチレンの断熱材で覆わ
れていたが，この程度の断熱では不十分であったと考え
られる。冷熱水槽を設けたシステムの場合，その断熱を
より完全にするよう配慮する必要があろう。
3.2 温室内ての除湿量および潜熱負荷
3.2.1 結果
(1) 除湿量
本システムでは，冷房時に水対空気熱交換器内の熱交
換面上に凝結が生じ，その結果として温室内空気は除湿
される。夜間冷房時における除湿量を換気回数などと共
にTable4に示す。
除湿量は， 2---15kg/hrの範囲であり，測定時によっ
て差がみられた。除湿量は，主に，温室内空気の露点温
度と熱交換面表面温度との差に依存していると考えられ
る。熱交換面表面温度を内部の流水温度に置換え，温室
内空気の露点温度と水対空気熱交換器内平均水温との差
温と除湿量の関係をFig.3に示した。ここで水対空気熱
交換器平均水温は，熱交換器出入口の平均水温とした。
この図からわかるように，差温が増大することによって
除湿量も増大している。
(2) 、i替熱負荷
熱交換器の冷房熱量に占める潜熱負荷割合は， Table
4で示したように13~14％の範囲にあり， 平均で 32%
であった。さらに，除湿量のうち 38~90%，平均で68
％が隙間換気によって温室内に流入した水蒸気が占めて
しヽた。
3.2.2 考察
(1) システムの除湿量および潜熱負荷
冷房時に生じる除湿は，あくまでも付随的結果である
ことに注意すべきである。冷房のために熱交換器に室内
空気の露点温度以下の冷水を通過させると，除湿される
のであり，この除湿が潜熱負荷を増し，それだけ冷房負
荷を増大させる。
上記の隙間換気潜熱負荷を抑制するには，第一に温室
の気密性を高める必要がある。
さらに， Fig.3の結果から，熱交換器への送水温度が
高い程，除湿量は減少する。除湿量が減少し，温室内の
絶対湿度が高くなる程，温室内外の絶対湿度差は縮まる
から，隙間換気による潜熱負荷は減少する。したがって，
設定室温を維持できる範囲で，温室内への送水温度は高
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Ta,ble 4 Amount of the condensed water and cooling heat load due to air infiltration (per unit 
floor area). 
qc : total cooling load, e: amount of the condensed water at the water-to-air heat 
exchanger, qd : latent heat cooling load, n: number of air changes per hour, qven : 
cooling heat load due to air infiltration, q ven, 1 : latent heat cooling load due to air 
infiltration, qven,s: sensible heat cooling load due to air infiltration. 
Date, time qc qd qven qven, l qven,s qd qv切，l qven,l qven, s 
kcal/m2 e 1 kcal/m:i kcal/m2 kcal/m2 (1984) kg/hr kcal/rn2 1/hr qc qd qveれ qven 
/hr /hr /hr /hr /hr ％ 茄 ％ ％ 
Aug.21, 23 30-0 00 94.7 13.8 39.1 2.6 46.5 32.3 14.3 41.2 82.6 714 28.6 
Aug. 2, 1 20- 1 50 102.0 14.l 39.9 2.8 49.6 32.6 17.0 39.2 81.5 65.6 34.4 
3 35-4:05 90.5 13.2 37.4 2.9 48.7 32.0 16.7 41.3 85.5 65.8 34.2 
20: 20-20 50 106.3 14.0 39.6 2.8 43.8 28.0 15.8 37.3 70.7 63.9 36.1 
Aug. 2 3, 0. 3 0 - 1 : 0 0 86.8 13.5 38.2 1.4 24 7 18.1 6.5 44.1 4 7.4 73.4 26.6 
3:40-4:10 79.6 9.8 27 7 1.5 27.5 20.1 7.4 34.8 72.5 73.0 27.0 
Aug.24, 20. 40-21 10 63.5 2.9 8.2 1.3 8.1 4.5 3.6 12.9 55.4 55.9 44.1 
Aug.25, 0 00-0 :30 54.l 5.1 14.5 1.2 10.4 7.4 3.1 26.7 38.l 70.7 29.3 
3:30-4:00 56.0 5.3 15.0 1.2 10.4 7.7 2.8 26.8 51.1 73.5 26.5 
Aug.26, 20. 25-20.45 43.1 4.5 12.7 1.6 11.9 8.2 3.7 29.5 64.6 69.2 30.8 
Aug.27, 0 25-0 55 73.4 7.2 20.4 1.4 25.0 15.0 10.1 22.8 73.4 59.9 40.1 
3:30-4 00 72.4 8.0 22.7 1.5 30.2 20.4 9.8 313 90.0 67.6 32.4 
Average 76.9 9.3 26.3 1.9・ 28.1 18.9 9.2 32.3 67.7 67.5 32.5 
16 
?」??
．?
~ 
（ 」 ? ? ）
「： 0.90
」」?????．
」?
? ? ? ? ? ?
??
? ? ? ? ?
??
?
??
?
?
?
?
??
??? ?
?
?
?
????
?
?
。
??
??
???
???
?
?
?
??
? ?
?
?
?
??
•9/
、
noeh
??
?
?
???
????
??
?
??
?? ?
???
? ?
．
? ? ? ? ? ?
??
??
???
???
?
???
? ? ?
? ? ? ?
Fig. 3 
くすることが隙間換気伝熱負荷の抑制につながる。温室
内への送水温度を高くすることは，前述したように，
COPrおよびCOPrsを高めることにもなる。 したがっ
て，温室内の設定温度を満足できる範囲で，温室内への
送水温度をできる限り高くするようなシステムの制御方
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Nocturnal changes in temperatures, relative 
humidities (R.H.), humidity ratios (H.R.) 
inside and outside the greenhouses. 
法が必要であろう。ただし，温室内湿度が作物の生理作
用に及ぽす影響については，別に検討する必要がある。
3.3 温室内の湿度環境
Fig.4に，湿室内外気温，相対湿度および絶対湿度の
経時変化例を示す。対照温室および外気の相対湿度は，
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時間経過とともにわずかに上昇している。
冷房温室では，冷房開始後温室内の気温が低下し始め，
同時に温室内の絶対湿度も低下し始める。そのため，冷
房温室内の相対湿度の経時変化は比較的小さい。
その結果，冷房温室内の相対湿度は，冷房開始直後は
対照温室よりも約 10笏高くなっているが， 0時以降は対
照温室よりも 7~8％低く経過した。
ヒートポンフ゜冷房の場合，冷房と同時に除湿されるた
め，通常の対照温室に比べ絶対湿度は当然低くなるが，
本測定結果では，相対湿度もわずかに低くなっていた。
Table 4に示したように，冷房時の換気回数は1~3回
/hrであり，この時の除湿量のうち， 38--90％が隙間換
気によって流入した水蒸気であった。気密性の高い温室
を低漏水で冷房すると， COPrsの低下をもたらすだけで
なく，温室内相対湿度が必要以上に低下し，冷房による
低湿度の問題が生じる可能性すら予想される。
3.4 温室内の気温分布
温室内床面上 lmでの気湿は，無カーテンで内外気温
差が約6℃の場合の測定例では，温室中央付近で最も高
く22.6℃となり，熱交換器付近で最も低く 21.8℃となっ
たが，その差はわずか0.8℃であった。この時の屋外平
均風速は2.4m/secであった。カーテン閉で内外気温差
約3℃の場合の測定例では，気温は温室北側付近で最も
高く 21.9℃，熱交換器付近で最も低く 21.2℃となり，そ
の差は 0.7℃であった。この時の屋外平均風速は 0.3ml
secであった。いずれの測定でも，水平方向の気温分布
はかなり均ーであった。
北側妻面から 3.5mおよび温室中央付近における断面
での気温の測定例では，前者の場合の最高気温と最低気
温の差は 1.1℃，後者の場合のその差は 0.5℃であった。
この時の内外気湿差は約5℃，屋外平均風速は2.4m/sec
であった。このように，垂直気温分布についてもかなり
均ーであった。
供試温室の両妻面に設置された水対空気熱交換器の空
気吹き出し口には，配風用のプラスチックダクトは取り
付けてなかったにもかかわらず，床面上1.5mにおける
温室内の水平気温分布および横断面の気温分布はかなり
均ーだった。これは，熱交換器吹き出し口の風速がかな
り強く（熱交換器の風量は 78m3/min)，温室内の作物の
草丈も 20cm以下であり，湿室内での空気の還流が阻害
されなかったためと考えられる。草丈の高い作物が繁茂
している場合には多少の温度むらができることも予想さ
れる。また，熱交換器からの冷風が作物に直接当るよう
な場合には，作物の生理障害が生じる恐れもある。この
ような場合には，配風用のダクトが必要となるであろう。
冷水配管を用いた自然対流による冷水冷房方式では，
冷却空気による安定層が形成され，垂直方向の気温分布
むらができることが予想される。他方，本方式のように
冷風を強制送風する冷風冷房方式では，一般に，温度む
らは比較的少ないと言えよう。
4.摘要
本システムの運転試験から得られた結果をまとめると
以下のようになる。
(1) ヒートポンプの冷房時成績係数(COPりは，凝縮
器側流水温度と蒸発器側流水温度との差温の増加に伴い
3.5~2.6まで変動した(Fig.1)。 したがって， この値は，
①ヒートポンフ゜凝縮器の冷却水に井戸水を使う，②凝縮
器側および蒸発器側の流水量を増加する，③温室の冷房
設定気温を満足できる範囲で蒸発器側水湿をできるだけ
高くするよう制御する，ことによって高めることが可能
である。
(2)本システムの冷房時成績係数(COPrs)は1.4---2. 0 
であった(Table3)。この値を高めるためには， COPr
を高める必要がある。
(3) 冷熱水槽を備えたシステムでは，ヒートボンフ゜容
量を小さくできる利点があるが，冷熱水槽での熱損失が
生じるので，冷熱水槽の断熱を完全にし， COPrs低下を
抑制することが重要である。
(4)湿室内に設置された水対空気熱交換器の吸熱量の
うち， 13~45％は結露（除湿）による潜熱負荷であった
(Table 4)。また，潜熱負荷の38~90％を隙間換気潜熱
負荷が占めた。したがって，温室の気密性を高めること
で潜熱負荷を抑制できる。
(5)除湿量は，温室内空気の露点温度と水対空気熱交
換器の流水温度との差温が小さい程減少するので(Fig.3), 
温室の冷房設定室温を維持できる範囲で温室への送水温
度をできるだけ高くすることによって潜熱負荷を減少で
きる。このことは， CO巳を高めるためにも有効である。
(6)冷房温室の相対湿度は，対照禍室のそれと同程度
かまたは数％低かった(Fig.4)。
(7)冷風冷房方式である本システムの冷房運転時の温
室内気温分布は，かなり均ーであった。
本研究は，施設園芸協会「施設園芸新技術導入促進事
業」の現地試験の一部を取りまとめたものである。関係
委員の御助言に感謝する。現地測定では洞田浩文君の御
協力を受けた。また，測定には，斉藤武男氏の温室を借
用した。関係各位に感謝する。
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Summary 
The operating characteristics of a heat pump system for greenhouse cooling in summer nights 
were tested. The system consists of a water-to-water heat pump, two cold water storage tanks, and 
two water-to-air heat exchangers (Fig. 1). The water tanks were of temperature stratification type, 
in which the temperature gradient was clearly made. 
The system was installed in a plastic greenhouse in which the seedlings of a tomato crop had 
been growing. The ground water was used as the heat source for the heat pump. 
When the water temperature at the upper part of the water storage tank was above 15℃,the 
heat pump was operated and the ground water was pumped into the evaporator of the heat pump. 
The chilled water was then stored in the water storage tanks even in a daytime. 
When the air temperature inside the greenhouse was above the setpoint for cooling at night, 
the air-to-water heat exchangers were operated and the chilled water in the water storage tanks was 
pumped into the heat exchangers for cooling. The water flowed out from the heat exchangers was 
returned back to the upper part of the water storage tank and the returned water was used as the 
cooling water of the condenser of the heat pump. 
The measurements were carried out from August 21st to 27th 1984. The results can be 
summarized as follows: 
(1) Coefficient of performance of the heat pump for the cooling operation, COPr defined in 
eqs. (1) and (2), decreased from 3.5 to 2.6 with increasing temperature difference between the water 
in the condenser and in the evaporator (Fig. 2). In order to increase the COPr, firstly, the ground 
water should be used as the cooling water of the condenser. Because, the ground water temperature 
is always lower than that of the water flowed from the upper part of the water storage tank. 
Secondly, the water flow rates at the condenser and at the evaporator should be increased. Thirdly, 
the water temperature at the evaporator should be controlled at higher temperatures, as far as the 
air temperature inside the greenhouse can be maintained at the set point temperature for cooling 
with the higher water temperatures. 
(2) Coefficient of performance of the system, COPrs defined in eqs. (3), (4), and (5), ranged 
from 1.4 to 2.0 (Table 3). The value will increase with increasing the COPr. Because, the COPrs 
is strongly dependent upon the COPr. 
(3) The heat pump cooling system with the water storage tanks has smaller capacity of heat 
pump than the system without the tanks. However, for the system with the tanks, it would be 
important to minimize the heat loss from the water storage tanks. 
(4) The latent heat cooling load ranged from 13% to 45% of the total cooling load (Table 4). 
Furthermore, the latent heat cooling load due to air infiltration ranged from 38% to a maximum of 
90% of the total latent heat cooling load. Therefore, in order to minimize the cooling load of the 
green~~use! the gree~hous: sho~ld be made air-tight.. 
(5) Amount of condensed water at water-to-air heat exchanger decreased with decreasing the 
temperature difference between the dew point of the inside air and the water flowed in the water-
to-air heat exchanger (Fig. 3). Therefore, by raising the temperature of the water pumped into the 
water-to-air heat exchanger, latent heat cooling load and hence total cooling load can be decreased. 
In addition, by raising the temperature of the water pumped into the water-to-air heat exchanger, 
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COPrs can also be increased. 
(6) The relative humidity in the cooled greenhouse was close to that in the control (uncooled) 
greenhouse (Fig. 4). 
(7) With this system, the air temperature distribution in the greenhouse was fairly uniform, 
mainly because the cooled air was circulated in the greenhouse by the fan of the water-to-air heat 
exchanger. 
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